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Re´sume´ - Nous nous inte´ressons ici aux transferts de chaleur et de masse dans un syste`me de
Taylor-Couette avec flux axial. Un dispositif permettant des mesures de vitesse et de coefficients de
transferts a e´te´ de´veloppe´. Les re´gimes e´tudie´s sont turbulents : nombre de Reynolds axial entre 5600
et 11200 et entre 7900 et 7, 9 × 107 pour le nombre de Taylor. Nous reportons le nombre de Nusselt
en fonction du nombre de Reynolds axial et du nombre de Taylor ainsi que des mesures de vitesse. La
pre´sence de structures organise´es proche du rotor a e´te´ observe´e, ce qui est confirme´ par un calcul DNS.
Nomenclature
Dh Diame`tre hydraulique, m
e Largeur de l’entrefer, m
h Coefficient de transfert parie´tal,W.m−2.K−1
L Longueur des cylindres, m
Nu Nombre de Nusselt, [-]
Pelec Puissance e´lectrique impose´e, W
Pr Nombre de Prandtl, [-]
Q De´bit volumique, m3.s−1
r Coordonne´e radiale, m
Ri Rayon exte´rieur du rotor, m
Ro Rayon inte´rieur du stator, m
Re Nombre de Reynolds axial, [-]
s Rapport des rayons, [-]
Sint Surface exte´rieure du rotor, m2
T Tempe´rature, K
Ta Nombre de Taylor, [-]
Tf Tempe´rature de film, K
Tp Tempe´rature mesure´e par une sonde, K
u, v,wComposantes radiale, tangentielle et axiale de
la vitesse, m.s−1
Vdeb Vitesse de´bitante en entre´e, m.s−1
z Coordonne´e axiale, m
Symboles grecs
α Diffusivite´ thermique de l’eau, m2.s−1
λ Conductivite´ thermique de l’eau,
W.m−1.K−1
δ Epaisseur de la couche d’Ekman, m
Γ Rapport d’aspect de la cavite´, [-]
ν Viscosite´ cine´matique de l’eau, m2.s−1
η Rendement, [-]




Aujourd’hui et malgre´ les tre`s nombreuses e´tudes effectue´es sur le syste`me de Taylor-Couette,
il existe encore de grandes incertitudes sur le comportement de cet e´coulement en particulier
lorsque celui-ci est associe´ a` des gradients de tempe´rature [1]. Contacte´s par un concepteur de
turbine pour l’ae´ronautique, il est apparu que cet industriel e´tait confronte´ a` un proble`me de
refroidissement d’un syste`me de type rotor-stator entre deux cylindres concentriques. Malgre´
un flux axial impose´, le refroidissement des pie`ces me´caniques n’est pas optimal et ne corres-
pond pas toujours aux valeurs des coefficients d’e´change publie´es dans la litte´rature. Il apparait
d’ailleurs que les re´sultats obtenus par diffe´rentes e´quipes de recherche ne parviennent pas a` un
consensus concernant une corre´lation entre le nombre de Nusselt et les nombres de Reynolds
et de Taylor (caracte´risant respectivement l’e´coulement axial et l’e´coulement lie´ a` la rotation).
Alors que certains auteurs [2] observent un effet quasiment ne´gligeable du nombre de Reynolds,
d’autres proposent des corre´lations de´pendant a` la fois du nombre de Taylor et du nombre de
Reynolds [3]. Plusieurs raisons peuvent eˆtre a` l’origine de la dispersion de ces re´sultats : les
gammes des parame`tres expe´rimentaux (de´bit et taux de rotation) ainsi que les dimensions des
syste`mes e´tudie´s. En effet dans certaines corre´lations synthe´tise´es par [1], les ge´ome´tries sont
trop courtes pour permettre l’e´tablissement de l’e´coulement. De fait, les corre´lations sont forte-
ment de´pendantes des conditions d’entre´e.
Nous avons alors de´veloppe´ une approche expe´rimentale et nume´rique (seule l’approche
expe´rimentale sera pre´sente´e ici) qui est base´e sur des lois de similitudes. Plutoˆt que d’utiliser
de l’air, comme c’est le cas dans les machines re´elles dont les taux de rotation atteignent les
105 tr/min, nous avons opte´ pour un dispositif en similitude fonctionnant dans l’eau. De plus,
la ge´ome´trie de notre dispositif respecte e´galement les rapports d’aspects de la turbopompe.
Nous nous proposons ainsi d’essayer d’amener une meilleure compre´hension des me´canismes
de transferts de chaleur et de masse dans l’entrefer rotor-stator, en ciblant plus particulie`rement
les re´gimes turbulents.
2. Description du banc d’essais
















Figure 1 Sche´ma de principe du dispositif expe´rimental. Figure 2 Photographie du dispositif.
Le syste`me pre´sente´ sur les figures 1 et 2 est compose´ de deux cylindres concentriques de 0,5
m de longueur. Le cylindre inte´rieur de rayon Ri = 8 cm tourne autour de son axe a` la vitesse
ΩRi. Il est peint en noir pour un meilleur contraste et permet d’assurer le flux de chaleur. Le
cylindre exte´rieur de rayon Ro = 9 cm reste immobile. Il est en PMMA afin de permettre
l’utilisation de techniques optiques de ve´locime´trie. Il est re´gule´ en tempe´rature graˆce a` une
cuve en PMMA relie´e a` un thermostat a` circulation. Le de´bit volumique Q est impose´ du haut
vers le bas dans l’entrefer e = Ro − Ri = 1 cm par une pompe centrifuge L’eau est aussi
re´gule´e en tempe´rature. Cette dernie`re est mesure´e en entre´e et en sortie de l’entrefer graˆce a`
2 sondes PT100 situe´es au milieu de l’entrefer. La cuve de thermalisation du stator est re´gule´e
sur la tempe´rature de l’eau en entre´e d’entrefer de manie`re a` assurer un flux nul vers l’entrefer.
La cavite´ peut eˆtre caracte´rise´e par deux parame`tres ge´ome´triques :
– son rapport d’aspect : Γ = L/e = 50,
– son rapport des rayons : s = Ri/Ro = 8/9.
Les nombres sans dimension suivants seront utilise´s par la suite :
– le nombre de Reynolds axial : Re = VdebDh/ν, ou` Dh = 2(Ro − Ri) est le diame`tre
hydraulique et Vdeb = Q/[pi(R2o − R2i )] la vitesse de´bitante impose´e en entre´e,
– le nombre de Taylor : Ta = Ω2Rie3/ν2,
– le nombre de Prandtl : Pr = ν/α = 6,
– le nombre de Nusselt : Nu = he/λ.
2.2. De´tails concernant le rotor
Le rotor, dont la fonction est aussi d’assurer le flux de chaleur, est compose´ de plusieurs
sous parties. On trouve d’abord un tube de rayon 6 cm en aluminium sur lequel une couche de
1 cm de lie`ge a e´te´ colle´e afin de re´duire les pertes de chaleur. Ensuite, 60 m de fil chauffant
(de re´sistivite´ 1 Ω/m) de 4 mm de diame`tre ont e´te´ enroule´s sur la couche de lie`ge. Une paˆte
conductrice a e´te´ ajoute´e pour combler les espaces inter-spires. Enfin, un tube en cuivre de
8 cm de rayon (5 mm d’e´paisseur) a e´te´ glisse´ autour de cet ensemble. Pour fermer le rotor,
deux disques en PVC (5 cm d’e´paisseur) ont e´te´ monte´s aux deux extre´mite´s. L’alimentation
e´lectrique du caˆble chauffant posse`de un puissance maximale de 1500 W.
Les mesures de tempe´rature parie´tales sont re´alise´es graˆce a` 4 sondes PT100 (pre´cision de
0.008◦C) affleurant la surface exte´rieure du rotor. Elles sont dispose´es par paires syme´triquement
oppose´es respectivement a` 16,7 et 33,3 cm du haut du cylindre. Les donne´es de mesure des
sondes de PT100 sont acquises avec un module d’entre´e analogique 4 voies.
L’arbre moteur est un tube en acier inoxydable de 3 cm de rayon. Un perc¸age permet de
faire passer les fils des sondes et de la re´sistance de chauffage de la partie inte´rieure du rotor
a` un collecteur tournant situe´ dans la partie supe´rieure du banc d’essais. L’arbre traverse les
bouchons en PVC et l’e´tanche´ite´ est re´alise´e par deux joints toriques a` chacune des extre´mite´s.
Des vis de pression permettent un alignement correct (±0.15 mm) du rotor vis a` vis de l’arbre.
L’arbre est monte´ sur deux roulements. L’e´tanche´ite´ avec les cuves d’entre´e et de sortie d’eau
est re´alise´e de chaque coˆte´ par un joint a` le`vre.
3. Proce´dure expe´rimentale et traitement des re´sultats
3.1. Mesures de vitesse
Diffe´rents outils ont e´te´ utilise´s afin de re´aliser des mesures de vitesse sur le banc d’essais
que nous venons de de´crire (Fig.3). Notre syste`me de LDV (Ve´locime´trie par effet Doppler)
permet de mesurer simultane´ment deux composantes de la vitesse. Nous avons choisi la vitesse
axiale w et la vitesse tangentielle v qui caracte´risent le mieux l’e´coulement (la vitesse radiale
u est en moyenne nulle). L’ensemencement a e´te´ re´alise´ avec des particules de polyamide de 5
µm de diame`tre. Chaque mesure a e´te´ effectue´e sur une pe´riode de 2 minutes afin d’obtenir une
convergence statistique satisfaisante.
Pour les mesures par PIV (Ve´locime´trie par Image de Particules) et SPIV (Ste´re´o-PIV),
Figure 3 Sche´ma d’installation des diffe´rents dispositifs de mesure de vitesse.
nous avons utilise´ un laser continu de puissance 5 W et deux came´ras rapides. La fre´quence
d’acquisition est fixe´e a` 1500 Hz pour une re´solution de 512x1024 pixels. La dure´e d’acquisi-
tion est limite´e a` 2,6 s. Les particules utilise´es sont des particules en polyamide de 30 µm de
diame`tre. Le logiciel permettant de re´aliser les corre´lations entre images est DPIVSoft [4]. Les
feneˆtres d’interrogations sont dans un premier temps de 64x64 pixels avec un recouvrement de
50 %. Elles sont ensuite de´forme´es et translate´es suivant l’estimation du champ de vitesse. Des
feneˆtres plus petites (32x32 pixels avec un recouvrement de 50 %) sont choisies dans un second
temps pour obtenir une meilleure re´solution spatiale.
Les composantes axiale w et azimutale v sont par la suite normalise´es respectivement par la
vitesse de´bitante Vdeb et la vitesse parie´tale du rotor ΩRi, soit w∗ = w/Vdeb et v∗ = v/(ΩRi).
Pour la PIV classique, nous n’avons pas acce`s a` la composante azimutale. La largeur de l’en-
trefer est normalise´e de manie`re a` avoir e∗ = 0 sur le rotor et 1 sur le stator. Le mesures sont
re´alise´es en fluide isotherme.
3.2. Mesures de tempe´rature
La proce´dure expe´rimentale comple`te pour les mesures de tempe´rature est la suivante. Les
syste`mes de refroidissement (cuve de thermalisation et thermalisation du circuit d’eau) sont mis
en marche. On met ensuite en fonctionnement la pompe et quand l’entrefer est rempli, le rotor
est mis en rotation. Quand l’ensemble est a` l’e´quilibre thermique, le syste`me d’acquisition des
tempe´ratures est de´clenche´. Enfin, on met sous tension le fil chauffant. Diffe´rents essais nous
ont permis de trouver que la dure´e ne´cessaire a` l’obtention d’un re´gime permanent est d’environ
2h30. La tempe´rature d’entre´e du fluide se stabilise alors aux environs de 25˚C.
La me´thode que nous avons utilise´e pour remonter aux coefficients de transferts parie´taux
est base´e sur un bilan de puissance applique´ au cylindre en cuivre. En re´gime permanent, on a :
h =
ηPelec
Sint (Tp − Tf )
(1)
On peut donc de´duire de nos mesures le coefficient de transfert parie´tal et ensuite obtenir
le nombre de Nusselt correspondant. Il reste juste a` connaıˆtre la puissance re´ellement apporte´e
au cylindre en cuivre (ηPelec), i.e. estimer les pertes dans le rotor. Dans cette optique, nous
avons de´veloppe´ un mode`le stationnaire 2D axisyme´trique simulant les transferts conductifs au
sein du rotor. Les e´quations sont re´solues par le logiciel COMSOL multiphysics. On obtient un
rapport proche de 0,9 entre le flux parie´tal et le flux impose´ par le fil chauffant. Ainsi seul 10 %
du flux de chaleur s’e´chappe par les fuites thermiques dues a` la pre´sence ine´vitable de l’axe de
rotation. Le flux parie´tal impose´ au fluide dans les expe´riences pre´sente´es par la suite est donc
de 4, 9 kW/m2.
4. Re´sultats et discussion
4.1. Mesures de vitesse
Sur les figures 4 et 5, nous comparons les diffe´rentes me´thodes de mesures pour un cas
expe´rimental. Le nombre de Taylor est fixe´ a` 7, 9 × 107 et le nombre de Reynolds a` 7490
(Ω = 300 tr/min et Q = 2 l/s). Les mesures pre´sente´es sont effectue´es a` 45 cm de la zone
d’entre´e de l’e´coulement (≃ 22Dh).




























Figure 4 Comparaison des profils de vitesse
axiale obtenus par diffe´rentes me´thodes (LDV,
PIV et SPIV). Ta = 7, 9 × 107 et Re = 7490.

































Figure 5 Comparaison des profils de vitesse azi-
mutale obtenus par LDV et SPIV. Ta = 7, 9×107
et Re = 7490.
Si l’on regarde tout d’abord la composante axiale w∗ (Fig.4), on observe que les profils
de´crits ont globalement tous la meˆme allure, notamment dans la partie centrale de l’entrefer. Le
profil de´crit s’apparente au profil typique de l’e´coulement de Poiseuille turbulent. La re´solution
dans les couches limites semble cependant moins bonne. Cela peut s’expliquer du fait que c’est
pre´cise´ment sur les frontie`res que l’on retrouve l’essentiel des re´flexions laser et donc que l’on
perd le maximum d’information. Concernant les profils de vitesse azimutale v∗ (Fig.5), on
observe aussi un bon accord pour la partie centrale de l’entrefer. Cependant le profil obtenu par
SPIV semble de´croıˆtre proche du rotor (vers e∗ = 0), alors qu’en toute logique, on s’attendrait a`
ce qu’il tende vers 1, la valeur impose´e par le taux de rotation du rotor. La` encore, ceci pourrait
eˆtre lie´ a` la moins bonne qualite´ des images proches de parois.
Sur les figures 6 et 7, nous pre´sentons les intensite´s de turbulence obtenues pour les meˆmes
expe´riences que pre´sente´es pre´ce´demment. Concernant la composante axiale, on observe un
bon accord entre les mesures effectue´es par LDV et par SPIV. Le profil obtenu a une allure
semblable a` celle que l’on rencontre habituellement dans ce type de syste`me avec des maxima
situe´s a` proximite´ des parois. Notons qu’a` ces positions, les taux de turbulence atteints sont tre`s
importants. En ce qui concerne l’intensite´ de turbulence azimutale, on observe une plus grande
diffe´rence entre les deux re´sultats. Cependant les tendances ge´ne´rales sont relativement simi-



























Figure 6 Comparaison de l’intensite´ de turbu-
lence axiale < w >rms /Vdeb pour la LDV et la
SPIV. Ta = 7, 9× 107 et Re = 7490.































Figure 7 Comparaison de l’intensite´ de turbu-
lence azimutale < v >rms /ΩRi pour la LDV et
la SPIV. Ta = 7, 9 × 107 et Re = 7490.
laires. Ces e´carts peuvent s’expliquer par la faible dure´e d’acquisition des mesures de vitesse
par SPIV, et donc une moins bonne convergence des statistiques.
Ces premiers re´sultats vont pouvoir eˆtre utilise´s pour la validation de codes de calculs, no-
tamment dans la partie centrale de l’e´coulement. D’autre part, cela valide aussi notre dispositif
de mesure par SPIV. L’avantage de cette technique est qu’elle permet d’avoir acce`s aux trois
composantes de la vitesse a` chaque instant. Comme nous filmons a` des fre´quences relativement
e´leve´es (1500 Hz), ces champs sont e´galement re´solus en temps et nous permettent de faire l’hy-
pothe`se de Taylor. Nous disposons donc d’une grande quantite´ d’informations, qui peut nous
permettre de mieux comprendre la structure de l’e´coulement. Voici donc un exemple pre´sentant
la manie`re dont nous avons aborde´ le traitement de ces informations. Soit deux champs de
vitesse se´pare´s par un intervalle de temps dt obtenus par SPIV : v(r, z, t) et v(r, z, t + dt).
A chaque incre´ment de temps dt, on peut faire correspondre l’angle parcouru par le cylindre
anime´ du taux de rotation Ω : Ωdt. De cette manie`re, on peut disposer nos champs de vitesse
re´solus en temps selon une ge´ome´trie qui s’apparente a` celle de l’entrefer. La diffe´rence notable
est que la coordonne´e azimutale est fonction du temps et du taux de rotation et non de l’espace.
L’e´coulement est en quelque sorte suppose´ tourner en bloc avec le cylindre sans se de´former au
cours du temps. Cette de´marche est certes simplificatrice mais elle permet d’obtenir des infor-
mations qualitatives sur la structure de l’e´coulement, notamment proche du rotor. Nous avons
ensuite applique´ a` ce champ de vitesse le crite`re λ2 classiquement utilise´ dans les simulations
nume´riques. Il faut dans un premier temps calculer les tenseurs S et A, partie syme´trique et an-
tisyme´trique du tenseur gradient des vitesses. Les de´rive´es sont approxime´es ici par la me´thode
des diffe´rences finies (centre´es d’ordre 2). On isole ensuite la deuxie`me valeur propre (λ2) du
tenseur S2+A2. Les iso-valeurs de λ2 permettent ensuite de caracte´riser la forme des structures
tourbillonnaires.
Sur la figure 8, nous pre´sentons un exemple de re´sultat obtenu par la me´thode que nous
venons de de´crire pour des nombres sans dimensions de 7490 pour le nombre de Reynolds et
de 8, 7 × 106 pour le nombre de Taylor (Q = 2 l/s et Ω = 100 tr/min). L’e´coulement axial se
fait du haut vers le bas et le temps est croissant de droite a` gauche (le cylindre tourne donc de
gauche a` droite).
Figure 8 Forme des structures tourbillonnaires pour λ2 = 1000,
Re = 7490 et Ta = 8, 7× 106.
Figure 9 Isosurfaces du crite`re Q
obtenues par DNS pour Re = 8000
et Ta = 2, 6 × 107.
On observe des structures tourbillonnaires qui restent majoritairement confine´es au voisinage
du rotor. Elles semblent avoir une inclinaison privile´gie´e. Dans le coeur de e´coulement, aucune
structure a` grande e´chelle ne semble pre´sente. Ces re´sultats sont en accord avec les calculs que
nous avons re´alise´s avec un code de recherche de type DNS (Fig.9).
4.2. Coefficient de transfert


























Figure 10 ´Evolution du nombre de Nusselt en
fonction du nombre de Taylor pourRe = 11200.
















Re = 950 [2]
Re=2080 [2]
Re=11200 Sonde du haut
Re=11200 Sonde du bas
Loi d’echelle (Ω/ν)1/5
Figure 11 Comparaison de nos re´sultats avec
ceux de [2].
Sur la figure 10, nous pre´sentons les nombres de Nusselt obtenus pour diffe´rents nombres de
Taylor et pour un nombre de Reynolds de 11200 (Q = 3 l/s). On note tout d’abord une diffe´rence
assez nette entre les valeurs obtenues pour la sonde du haut et celle du bas. Cela re´sulte de la
nature transitoire du transfert thermique. Intuitivement, il semble logique que la sonde du bas
mesure un transfert moins important e´tant donne´ que l’eau s’est re´chauffe´e au contact du cy-
lindre en amont. D’autre part, on a un comportement nettement croissant du nombre de Nusselt
en fonction du nombre de Taylor. Il semble cependant que les variations soient plus importantes
aux faibles taux de rotation. Il se pourrait que cela re´sulte des structures que nous avons identifie´
dans la couche limite qui tendent avec les forts taux de rotation a` empeˆcher l’e´coulement axial
de refroidir le rotor.
Sur la figure 11, nous comparons nos re´sultats de mesures locales avec ceux de [2]. Bien
que les nombres de Reynolds soient tre`s nettement diffe´rents (rapport 5 a` 10) et que les mesures
pre´sente´es par [2] inte`grent le nombre de Nusselt sur toute la longeur du cylindre (zone d’entre´e
y compris), on observe un bon accord des re´sultats a` haut nombre de Taylor. A faible taux de
rotation, les diffe´rences s’amplifient du fait des valeurs diffe´rentes des nombres de Reynolds.
Pour interpre´ter nos re´sultats, nous pouvons nous appuyer sur certains re´sultats the´oriques
concernant les e´coulements tournants. Classiquement, on montre que l’e´paisseur de la couche
d’Ekman δ en re´gime turbulent est proportionnelle a` (ν/Ω)1/5. Dans l’hypothe`se d’un transfert
purement conductif dans cette couche, on a alors : h = λ/δ. Donc d’apre`s notre de´finition du





, avec B un pre´facteur.
En ajustant B (110 pour la sonde du haut et 60 pour la sonde du bas), nous obtenons les courbes
pre´sente´es sur les figures 10 et 11. Les tendances a` haut nombre de Taylor (pour Ta > 2× 107)
sont assez bien repre´sente´es par la courbe the´orique caracte´ristique d’un re´gime turbulent et ce
quelque soit la sonde conside´re´e. On note qu’a` faible nombre de Taylor, l’e´cart entre les courbes
the´oriques et les mesures est important. Ce constat est logique car a` faible nombre de Taylor, la
couche limite qui pilote le transfert sera normalement celle lie´e au de´bit axial et non plus celle
lie´e a` la rotation. Dans ce domaine, la loi d’e´chelle n’est plus valide.
5. Conclusion
Contrairement a` ce que nous pourrions penser a` priori sur le syste`me de Taylor-Couette-
Poiseuille, la complexite´ de l’interaction entre l’e´coulement longitudinal et la rotation, fait que
l’hydrodynamique et les e´changes de chaleur entre le rotor et l’e´coulement ne sont pas simples.
En particulier, la compe´tition entre les couches limites de type Ekman et de type Blasius fait
apparaıˆtre un changement de re´gime pour un nombre de Taylor critique. Alors que pour les
faibles nombres de Taylor, le coefficient d’e´change semble augmenter rapidement avec la ro-
tation (sans doute par destruction de la couche limite), l’e´tablissement du re´gime de rotation
rapide empeˆche l’e´coulement axial de pe´ne´trer dans la couche limite du rotor. Ce dernier se
retrouve en quelque sorte emmitoufle´ par une ”couverture isolante” qui limite les transferts de
chaleur et ceci malgre´ le caracte`re turbulent de l’e´coulement comme le prouve nos mesures PIV.
Nous pensons que cet effet est a` l’origine de la difficulte´ de refroidissement des turbines re´elles
utilise´es dans l’industrie ae´rospatiale. De plus, le caracte`re transitoire de l’e´coulement provoque
de grandes variations du nombre de Nusselt, ce qui ne rend pas aise´ l’utilisation des donne´es de
la litte´rature.
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